





TRABAJO DE FIN DE GRADO EN INGENIERÍA MECÁNICA 
 
 
CÁLCULO Y DISEÑO DE UN REDUCTOR  DE 
VELOCIDAD PARA ELEVACIÓN DE CARGA DE 1´5 





Alumno: Oscar González Aguilar. 
Dirigido por: Ana María  Pedrosa Sánchez. 






Objetivo a realizar. 
 
La finalidad del trabajo fin de grado propuesto es realizar el diseño y cálculo de un reductor de 
velocidades de uso industrial, para la elevación de una carga concreta mediante el arrollamiento 
de un cable de acero sobre un tambor destinado para ese fin. 
Las características de partida serán la de un reductor de dos etapas en la que sus engranajes 
sean cilíndricos de dientes helicoidales. 
El estudio lo realizaremos para un único sentido de giro, el cual será el más desfavorable,  ya 
que las fuerzas que actúan en los elementos que componen el reductor serán las máximas 
alcanzadas para esas condiciones, debido a la elevación de la carga. Una vez depositada esta, el 
elevador regresará a su posición con una carga de la estructura y sin producto, mediante un giro 
opuesto al estudiado, siendo las cargas transmitidas inferiores. 
La forma de proceder inicialmente será la estimación de los diámetros mínimos  de los ejes 
mediante su rigidez torsional y a continuación la geometría de los engranajes en sus dos etapas. 
Una vez obtenida la geometría, tanto de ejes como engranajes, pasaremos a determinar la 
configuración de los ejes a adoptar para estimar las dimensiones aproximadas de nuestro 
reductor. 
A continuación pasaremos a configurar como dispondremos de los diferentes elementos que 
actúan sobre los ejes  y de qué manera realizaremos su fijación. 
La determinación del aceite a utilizar será también parte importante, así como los elementos 
de retención del mismo y el sistema de lubricación escogido. 
También se comprobara mediante  cálculo, algunos aspectos indeseables como pudieran ser 
la fatiga o la  deflexión lateral. 
Para finalizar el proyecto se acotaran geométricamente mediante planos, todos los elementos 
de los que está compuesto el reductor y se realizara un presupuesto  donde quede reflejado el 
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1.1.1 Finalidad y objetivo del proyecto. 
La finalidad de la realización del proyecto es el diseño de un reductor de velocidades constates 
de dos etapas, que nos permita elevar cargas hasta  1500 Kg mediante el arrollamiento de un 
cable de acero en un tambor situado en el eje de salida del mismo. 
Dicho reductor formara parte de una cadena productiva encargado de salvar una distancia 
entre plantas de  4 metros aproximadamente durante tres turnos de 8 horas. 
1.1.2 Datos e hipótesis de partida.  
La propuesta sugerida para la realización de nuestro trabajo final de grado será un reductor de 
velocidades de dos etapas. 
Inicialmente determinamos el número de etapas y que  relación de transmisión ha de tener 
cada una de ellas aproximadamente.  
Debido a que la velocidad lineal requerida a la salida del reductor será de 25 m/min y que 
vamos a trabajar con engranajes cilíndricos de dientes helicoidales, escogemos una relación de 
transmisión no superior a 4, asegurándonos así que los diámetros de las ruedas calculados no 
sean muy voluminosos. 
A la salida del reductor vamos a montar un tambor en cuyo perímetro tendrá mecanizado una 
espiral y cuya finalidad será la de recoger el cable de acero y garantizar la elevación de la carga 
sin que se deteriore el mismo. 
 





1.1.3 Descripción de solución adoptadas de componentes. 
En este apartado haremos mención de los diferentes elementos que hemos elegido para  el 
diseño de nuestro reductor dando el resultado final, sin profundizar en la resolución de los 
mismos, dejando este fin para el apartado de Cálculo. 
También quedará reflejado el tipo de materiales  utilizados así como los sistemas a utilizar en 
el transcurso del diseño. 
1.1.3.1 Engranajes. 
El sistema adoptado para la realización de este diseño es el más versátil en la industria, debido 
a una amplia gama de potencias, velocidades y relación de transmisiones. 
La transmisión a diseñar será cilíndrica de dientes helicoidales, cuya relación entre etapas 
puede llegar hasta i=8, llegando a obtener un rendimiento del 99%. 
Debido a la disposición de sus ejes en paralelo y del dentado helicoidal, se consigue un 
funcionamiento  muy silencioso. 
A la hora de la elección de los engranajes  se ha tenido en cuenta el diámetro de los ejes, los 
cuales han sido calculados mediante el criterio de rigidez torsional, respetando la relación de 
transmisión escogida, mediante el par torsor que afecta a cada eje, en función de la potencia de 
entrada al reductor. 
Para el número de dientes del piñón tenemos la consideración de elegir Z min  superior a 16 para 
que no se produzca interferencia, y un  Zmax  inferior de 150 dientes para que la rueda no sea 
demasiado grande y tengamos que utilizar módulo demasiado pequeños, los cuales no son muy 
recomendados. 
Los resultados obtenidos en el apartado de Cálculo en función de su etapa son: 
 
Tabla 1. Geometría de los engranajes 
Tendremos en cuenta que tanto el ángulo de presión como el de inclinación del diente serán 
iguales para todos los engranajes, es decir: 
Ángulo de presión ( α ):    20° 
Ángulo de inclinación del diente ( β ):  10° 
La elección del material de los engranajes difiere en función de la etapa en la que nos 
encontremos, siendo para la primera un acero aleado templado y revenido                                                                                                                          





Los espesores calculados serán de 70 mm y 94 mm respectivamente para la primera etapa y la 
segunda, aligerando las ruedas de estos en su zona intermedia y realizando orificios  para reducir 
el peso del conjunto. 
Las características para estos dos materiales serán: 
 
Tabla 2. Material utilizado para engranajes. 
1.1.3.2 Ejes 
Atendiendo a la disposición de los ejes, vamos a optar por una configuración como la mostrada 
en la figura, la cual nos permite tener la velocidad de salida opuesta a la de entrada, disposición 
favorable  en nuestra aplicación.  
 
Figura 2. Disposición de ejes. 
Los ejes estarán calculados siguiendo los diferentes criterios estudiados: 
- Rigidez torsional. 
- Fatiga.  
- Deflexión lateral. 
Inicialmente el criterio más restrictivo es el de rigidez torsional, el cual toma en cuenta el par 
torsor al que se encuentra sometido cada eje. 
En los criterios restantes, haremos hincapié cuando realicemos el cálculo a fatiga en todos 
aquellos elementos en los que se generen concentradores de tensiones, como pudieran ser 
cambios de sección, chaveteros, canaladuras, etc… , los cuales son más desfavorables 
iniciándose el fallo sobre ese punto.  
Con respecto a la deflexión lateral seguiremos las consideraciones de dichos desplazamientos 
para los elementos ubicados en los puntos de soporte, los cuales no pueden absorber unas 




Debido a que sobre los engranajes se generan esfuerzos axiales, que son transmitidos al eje y 
con el fin de evitar estos desplazamientos, se disponen de una serie de elementos de fijación, 
como pudieran ser casquillos y arandelas elásticas para evitar dicho fenómeno, quedando bien 
reflejado en el apartado de Planos. 
El material de fabricación de los ejes será de 42CrMo4. 
 
1.1.3.3 Rodamientos. 
Todos los ejes estarán apoyados sobre rodamientos para evitar su fricción y minimizar su 
rozamiento con la carcasa y así poder garantizar en un porcentaje elevado la vida de 
funcionamiento de diseño.   
La disposición de los rodamientos en la carcasa del reductor se considerará como extremo fijo 
los apoyos de los ejes que se encuentran en el lado de la potencia de entrada, es decir , donde 
se encuentra conectado con el motor eléctrico, y los apoyos del lado de salida como libres, tal y 
como muestra la figura. 
 
Figura 3.  Disposición apoyos en reductor. 
 
Dicho cálculo se realizara mediante los datos del  catálogo facilitado por SKF de la aplicación 
informática, http://www.skf.com/es ,obteniendo los siguientes resultados: 
Eje de entrada: 
 Apoyo en A               SKF-6004         (Rodamiento rígido de bolas.) 





Apoyo en  A              SKF-6408          (Rodamiento rígido de bolas.) 
Apoyo en B               SKF- NU2208   (Rodamientos cilíndrico de rodillos) 
Eje de salida: 
Apoyo en A                SKF-6410         (Rodamientos rígido de rodillos.) 
Apoyo en B                SKF-NU2312   (Rodamiento cilíndrico de rodillos) 
Toda la información respecto a las características de los rodamientos empleados en el diseño 
esta especificada en el Anexo  4.2  del apartado de rodamientos. 
 
1.1.3.4 Lubricante. 
El sistema de lubricación utilizado será mediante el método de barboteo, garantizando la 
lubricación tanto de los  engranajes como de los rodamientos, siendo el más sencillo de utilizar. 
Dicho método consiste en la transferencia del lubricante en la parte inferior del reductor hacia 
las partes más elevadas, aprovechando el movimiento de los engranajes y lubricando todos los 
elementos internos. 
Empleamos para su cálculo el método UNITED siguiendo un  proceso iterativo el cual nos 
relaciona las características de los engranajes con las del lubricante, realizando una comparación 
teniendo que ser su viscosidad cinemática calculada menor que las del  lubricante propuesto 
inicialmente. 
En función de las restricciones impuestas se elige un aceite  ISO VG 680  de la marca “Mobil“ 
cuyas características están reflejadas en el  Anexo 4.4  apartado de  Lubricante. 
Inicialmente al tratarse de un aceite sintético este no se degrada, siempre y cuando trabaje por 
debajo de 85°, teniendo que ser remplazado aproximadamente a las 10000 horas de trabajo 
haciéndolo coincidir con algún tipo de intervención de mantenimiento. 
 
1.1.3.5 Retenes y juntas. 
Para garantizar el sellado del reductor vamos a montar en los orificios mecanizados para los 
rodamientos unos  retenes de la marca SKF y  tapas mecanizadas, que nos permitan la 
hermeticidad de la misma y evite fugas hacia el exterior.  
El tipo de retenes serán: 
Para el eje de entrada.        SKF  30x42x7 HMS5 RG. 






Para el sellado de las tapas laterales  y la tapa superior de la carcasa, se montará una junta de 
2 mm de espesor de caucho NBR. 
Toda la información relacionada con las características de los retenes seleccionamos se 
encuentran especificadas en el Anexo 4.6 Retenes y juntas. 
 
1.1.3.6 Uniones a torsión. 
Para realizar este tipo de unión vamos a utilizar una solución de chaveta, la cual nos permite el 
montaje y desmontaje del conjunto con facilidad y sin mayor complicación. 
Tendremos en cuenta que el material a emplear en la fabricación de la misma sea de menor 
resistencia que la del  eje, para no ocasionar desperfectos en este y que sus dimensiones no 
superen una longitud de 1.25 veces el diámetro del eje. 
Debido a este tipo de mecanizaciones, se generan concentradores de tensiones adicionales en 
el eje, por lo que se tendrán en cuenta en el cálculo de fatiga de los ejes. 
Todas las mecanizaciones realizadas debidas a fabricación de las chavetas y su disposición en 
los ejes, se pueden consultar en el apartado 5  de Planos. 
 
 1.1.3.7 Carcasa. 
La fabricación de la carcasa vamos a realizarla mediante fundición gris EN-GJS-500-7, mediante 
el método de moldeo en arena. 
Dicha fabricación constará de un bloque, donde irán montados los ejes, rodamientos y los 
diferentes accesorios como tapones de llenado/vaciado, agarraderos para su elevación, etc… y 
unas tapas laterales con sus respectivos retenes, cerrando el conjunto con una tapa  superior 
que garantice la hermeticidad del conjunto. 
El bloque tendrá un espesor de 15 mm y la tapa de 10 mm para garantizar la rigidez del 
conjunto, aumentando dicho espesor en los puntos donde así lo requieran, como apoyos de 
rodamientos, retenes o fijaciones roscadas. 
 
1.1.3.8 Pintura. 
La carcasa del reductor se pintara de color azul mediante la aplicación de una  pulverización de 
resina de poliéster modificadas con resina epoxídica, siendo el espesor al finalizar no inferior a 










En este capítulo tratamos de justificar y desarrollar el diseño del cálculo para un reductor de 
dos etapas de engranajes cilíndricos de dientes helicoidales. 
Al tratarse de un reductor de elevación de carga, vamos a considerar la situación más 
desfavorable la que corresponde con la subida de la misma, teniendo en cuenta todas las 
solicitaciones que este sentido provoquen. 
Tambien cabe destacar que todos los resultados obtenidos, son fruto de un proceso iterativo 
para el cálculo y el diseño de los diferentes elementos que componen el reductor, quedando 
reflejados los resultados finales. 
2.2 Datos de partida. 
La carga considerada será de 1500 Kg, la cual debe de desplazarse a una velocidad de 25 m/min, 
por lo que: 










Sobre el eje de salida del reductor, se dispondrá un tambor de diametro 0,15 m, cuya finalidad 
sera poder enrrollar un cable de acero que permita la elevación de la carga a la velocidad 
requerida, siendo esta de: 











= 𝟓𝟑, 𝟎𝟒𝟑 𝒓𝒑𝒎 
Una vez calculadala velocidad de salida calculamos la  potencia consumida debida a la elevación 
de la carga. 
Pot :  𝐹 ∗  𝑉𝑒𝑙𝑒𝑣..   =  𝑃 ∗ 𝑔 ∗  𝑉𝑒𝑙𝑒𝑣. 






= 6130,269 𝑤 ≈ 𝟔, 𝟓 𝒌𝑾 
Para la potencia obtenida, elegimos un motor comercial asíncrono trifásico cuya velocidad 
nominal es de 735 rpm. Las caracteristicas del motor se encuentran recogidas en el apartado de 
Anexos 4.1 







= 𝟏𝟑. 𝟖𝟓 








Inicialmente suponemos para poder empezar el calculo de diseño que las dos etapas van a 
tener el mismo valor de relación de transmisión. 
𝑖1−2= 𝑖3−4 
 
2.3 Diseño de los engranajes 
Calculamos para los diferentes ejes sus velocidades angulares (ω) y sus pares ( T ). 
Para el eje de entrada: 
𝜔𝑒𝑛𝑡 ∶ 735 ∗
𝑟𝑒𝑣
𝑚𝑖𝑛










𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑡=  𝑇𝑒𝑛𝑡*𝜔𝑒𝑛𝑡                  𝑇𝑒𝑛𝑡 = 
6500 𝑤
76,969 𝑟𝑎𝑑/𝑠
 =  84,449 Nm 
Las velocidades y los pares de los otros ejes se calculan mediante las siguientes expresiones. 
Para eje intermedio: 
 𝜔𝑖𝑛𝑡 = 
𝜔𝑒𝑛𝑡
  𝑖1−2
 Ecuación 2.3.1 
   𝑇𝑖𝑛𝑡  = 
𝑃
𝜔𝑖𝑛𝑡
 Ecuación 2.3.2 
Para el eje de salida: 
 𝜔𝑠𝑎𝑙 = 
𝜔𝑖𝑛𝑡
   𝑖3−4
 Ecuación 2.3.3 
   𝑇𝑠𝑎𝑙  = 
𝑃
𝜔𝑠𝑎𝑙
  Ecuación 2.3.4 
 
Obteniendo la siguiente tabla resumen: 
 
 






2.3.1 Diseño torsional de los ejes. 
Una vez obtenido el par que tenemos en cada eje y puesto que se tiene que transmitir de forma 
constante , el giro que se producirá sobre el eje para una sección circular sera: 
 
 𝜃 =  
32∗𝑇∗𝐿
П∗ 𝑑4∗𝐺
 Ecuación 2.3.1.1 
 
Donde: 
T  es el momento torsor del eje en estudio. 
G  módulo de rigidez torsional, en nuestro caso acero.  8.1 *1010  N/m2. 
d  será el diámetro del eje. 
L  Longitud del eje. 









 < 1° 
 
 
Tabla 4. Diámetros de ejes según criterio de rigidez torsional 
 
2.3.2 Elección de módulos y dientes. 
Inicialmente debemos de determinar el diámetro mínimo de cada piñón en nuestras dos 
etapas, mediante la fórmula: 
 𝑑𝑝𝑖ñ𝑜𝑛  =   𝑑𝑒𝑗𝑒  + 2 ∗ ℎ2  +   4.75 ∗ 𝑚𝑛 Ecuación 2.3.2.1 
Donde: 
deje    es el diámetro del eje. 






Tabla 5. Dimensiones chavetas normalizadas. 
Teniendo ya las dimensiones del diámetro del piñón, estamos en condiciones de poder calcular 
el número de dientes del mismo, como: 
 
 z = 
𝑑
𝑚
 Ecuación 2.3.2.2 
Donde: 
 d  será el diámetro mínimo del piñón. 
 m  módulo aparente por tratarse de engranajes helicoidales.  
Tendremos que tener en cuenta la consideración de coger el número entero siguiente al 
obtenido. 
Para realizar el cálculo del número de dientes de la rueda de la etapa en estudio: 
Interpretando el resultado como la elección del número de diente entero más cercano. 
 
 𝑧𝑟𝑢𝑒𝑑𝑎 = 𝑧𝑝𝑖ñ𝑜𝑛 ∗ 𝑖𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙 Ecuación 2.3.2.3 
 
Una vez calculados los dientes del piñón y de la rueda estamos en condiciones de poder 
determinar la distancia entre centros que estos van a tener, aplicando la fórmula: 
 
 𝑑𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟𝑜𝑠 =  
𝑚𝑒𝑡𝑎𝑝𝑎 ∗( 𝑧1 + 𝑧2  )
2




Los cálculos obtenidos para la primera etapa serán: 
 
Tabla 6. Dientes y módulos para 1º etapa. 
 
Para la segunda etapa: 
 
Tabla 7. Dientes y módulos para 2º etapa. 
 
Para la elección del módulo de las etapas hemos tenido en cuenta tres consideraciones: 
1. Que no se produzca el fenómeno de interferencia entre piñón y rueda, calculando el 
número mínimo de dientes del piñón para que esto no se produzca, mediante la 
fórmula: 
 𝑧𝑚𝑖𝑛  =  
2∗𝑐𝑜𝑠𝛽
𝑠𝑒𝑛2 𝛼𝑡





Tabla 8. Interferencia Zmin. 
2. Que el número de dientes de la rueda no sea superior a 150, para evitar que el reductor 
sea muy voluminoso y tenga un peso excesivo. 
3. Que el valor obtenido de los dientes de cada etapa no tenga divisores comunes, para 
evitar que los dientes coincida en el transcurso de las vueltas, para favorecer un 
desgaste igualitario en todos ellos. 
El resumen de datos anteriores se puede expresar en una tabla, en la que los valores más 
representativos son: 
 
Tabla 9. Resumen de resultados. 
2.3.3 Calculo espesor de engranajes. 
Para resolver este problema tenemos que tener en cuenta los dos posibles fallos a los que nos 
podemos enfrentar: 
- Fallo superficial en los que los desgastes producidos son progresivos, existiendo la 
posibilidad de su detección y reparación antes de que se produzca una rotura. Los 
indicios aparecen en forma de vibraciones y ruidos en los engranajes, debido 





- El fallo a flexión por lo contrario, no da indicios de anomalías en su funcionamiento, 
colapsando sin previo aviso y pudiendo originar una cadena de averías en 
consecuencia. Dicha avería suele ocasionarse por los esfuerzos soportados por los 
dientes, fracturando la base del diente debido a la fatiga sometida. 
Por el hecho que tiene mayor importancia el de trabajo a flexión que el superficial, 
consideraremos que el coeficiente de seguridad del primero sea siempre superior que al del 
segundo, para asegurarnos así que los daños producidos no sean irreparables. 
X fatiga > X superficial 
En todo este proceso vamos a utilizar el método empleado por la norma ISO 6336 en los 
apartados 2 y 3, utilizando una hoja de cálculo para realizar el proceso iterativo y los resultados 
geométricos utilizados en el apartado 2.3.2. 
Trabajaremos con un factor de seguridad durante todo el diseño de X = 1.5 
2.3.3.1 Material utilizado para la fabricación de los engranajes. 
Para nuestro diseño se ha considerado la utilización del mismo  material pero con 
denominaciones diferentes para cada uno de los juego de engranajes que forman cada etapa. 
 
Tabla 10. Tabla características resistentes material engranajes. 
Los valores de resistencia alcanzados dependen del proceso de fabricación del material, en 
nuestro caso se corresponden con un MQ, dichos requisitos se encuentran reflejados en la 
norma en el apartado 5. 
 
2.3.3.2 Criterio de dimensionado 
De forma habitual para realizar el dimensionado del diseño se siguen los siguientes pasos: 
 Se realizan los cálculos necesarios hasta conseguir la geometría de diseño representada 
en la tabla 6 y 7 de los módulos normalizados. 
 Se opta por una de las soluciones, en función de su validez, y se selección un material 
con el que ser fabricado. 
 Nos imponemos con que coeficiente de seguridad queremos trabajar X, y calculamos el 
espesor del engranaje a fallo superficial. 




 Una vez calculado el ancho, realizamos el cálculo para la obtención del coeficiente de 
seguridad a flexión. Dicho coeficiente debe de salir superior al de fallo superficial tal y 
como se ha comentado en el punto 2.3.3 ya que es más restrictivo. 
XF > XH > X 
En caso de no conseguirlo, tendremos que volver al segundo paso y seleccionar una 
solución con mayor módulo o cambiar por otro material que tenga una relación SFP/SHP 
mayor. 
 Una vez conseguido que  XF > XH  realizaremos la siguiente comprobación: 
b > 2d1 → seleccionamos un material con mejores características y volvemos a pto.2 
b << d1 → seleccionamos un material con peores características y volvemos a pto.2 
Una vez cumpla con todos los requisitos podemos dar por finalizado el proceso de 
dimensionado. 
 
2.3.3.3 Resistencia superficial. 
Para el proceso del cálculo del ancho del engranaje necesitamos conocer la tensión de contacto 
máxima admisible del material  ( SHP ) que según la aplicación de la norma, podemos llegar a 
calcularla como: 
SHP  =  SHLˑ ZN ˑ ZL ˑ ZR ˑ ZV  ˑ ZW ˑ ZX 
 Ecuación 2.3.3.1 
Donde: 
 SHL Tensión de contacto límite del material durante 5ˑ107  ciclos de carga. 
  Podemos calcularla mediante la expresión: 
SHL = Aˑx + B (N/mm2) 
 
Tabla 11. Coeficientes para el  cálculo de tensión límite superficial. 
Para el material escogido; acero aleado templado y revenido: 
  1º etapa con una dureza de HV 267 N/mm2  se tendrá una   SHL =  723.57 N/mm2   




           ZN    Coeficiente de duración (función del material y de la duración deseada). 
 ZL   Coeficiente de viscosidad del lubricante (depende del material y del lubricante). 
 ZR    Coeficiente de rugosidad (depende del material y rugosidad media). 
 ZV  Coeficiente de velocidad (depende del material y la velocidad tangencial). 
 ZW  Coeficiente de dureza, tiene en cuenta el deterioro que ocasiona al piñón sobre la 
rueda. 
 ZX  Coeficiente de tamaño, considera la influencia del tamaño del diente en su fallo a 
fatiga ( se toma igual a la unidad). 
Por lo que la tensión máxima admisible en las dos etapas será teniendo en cuenta los 
coeficientes anteriores aplicando la norma ISO 6336 será de : 
 
 
Tabla 12. Coeficientes para cálculo de la tensión máxima admisible del material. 
 
Para la 1º etapa tendremos una tensión máxima admisible de contacto de SHP = 792.99 N/mm2   
Para la 2º etapa tendremos una tensión máxima admisible de contacto de SHP = 857.49 N/mm2   
 
2.3.3.4 Resistencia a rotura a flexión. 
Para el cálculo del coeficiente a flexión, necesitamos saber cuál será la tensión máxima 
admisible del material, el cual podemos calcularlo mediante la expresión: 
 






SFL  Tensión a flexión límite del engranaje de referencia, obtenida para una duración de 3ˑ106. 
Podemos calcularla mediante la expresión: 
 





Tabla 13. Coeficientes para cálculo de tensión límite a flexión. 
 
Para el material escogido; acero aleado templado y revenido: 
 
  1º etapa con una dureza de HV 267 N/mm2  se tendrá una  SFL =  300.47 N/mm2   
  2º etapa con una dureza de HV 317 N/mm2  se tendrá una  SFL =  321.72 N/mm2   
 
 YST   Coeficiente de concentrador de tenciones del engranaje de referencia. 
 YNT  Coeficiente de duración (función del material y de la duración deseada). 
 YδrT   Coeficiente de sensibilidad a la entalla relativo, considera la posibles diferencias 
entre el concentrador de tensiones del engranaje de referencia y el estudiado. 
 YrRT  Coeficiente de rugosidad relativo, considera el efecto de la diferencia de rugosidad 
entre el engranaje de prueba y el que se calcula. 
 YX  Coeficiente de tamaño (en  función del material y el módulo del engranaje) 
Por lo que la tensión máxima admisible en las dos etapas será teniendo en cuenta los 





Tabla 14. Coeficientes para cálculo de la tensión máxima admisible del material. 
 
Para la 1º etapa tendremos una tensión máxima admisible de contacto de SFP = 568.74 N/mm2   
Para la 2º etapa tendremos una tensión máxima admisible de contacto de SFP = 592.11 N/mm2   
 
2.3.3.5 Fallo superficial. 
Según hemos comentado en el apartado 2.3.3, dicho fallo se debe a los esfuerzos que se 
producen entre dientes, en su superficie de contacto, por lo que aplicado a los engranajes 
helicoidales podemos utilizar la expresión de Hertz: 
 
Donde:  
 ZH             Coeficiente geométrico.      
 ZE         Coeficiente elástico.  (E= 2.06 * 105  N/mm2     y  ν = 0.3). 
 ZƐ               Coeficiente de conducción.    
 
Zβ Coeficiente del factor del ángulo de hélice. 
Ft   Fuerza tangencia que se produce en el contacto entre dientes. 
d1 Diametro del piñón. 




b Espesor del engranaje buscado. 
Por último, los coeficientes que dependen de las condiciones de funcionamiento escogidas: 
KA Consideramos máquina con choques ligeros. 
Kv Coeficiente dinámico.  
KHβ Coeficiente de distribución de carga longitudinal. 
Kα Coeficiente de distribución de carga transversal. 
Mediante la aplicación de la norma ISO 6336 obtenemos la tabla con  los siguientes resultados: 
 
 
Tabla 15. Coeficientes de fallo superficial. 








Los coeficientes restantes son dependientes de los valores que adopte el ancho b, por lo que 
mediante un proceso iterativo e introduciendo en una tabla de cálculo obtenemos el ancho del 
engranaje del piñón, la cual será el ancho para los engranajes de la etapa en estudio. 
Para la obtención de los valores de la tabla también tendremos en cuenta las siguientes 
consideraciones: 
- Tomamos un valor de calidad Qiso = 6 
- Ajuste de alineación de los ejes o rodaje =  b , c 
- Material utilizado Acero aleado templado y revenido. 
- Geometría justificada en tabla 2.3.2.5 
 
 
Tabla 16. Cálculo ancho engranaje 1º etapa. 





Tabla 17. Cálculo ancho engranaje 2º etapa. 
Por lo que escogemos un ancho de 94 mm. 
 
2.3.3.6 Cálculo del coeficiente de seguridad a flexión. 
Para la obtención del coeficiente primero tendremos que calcular la tensión que se produce a 
flexión en el diente mediante la ecuación del modelo de Lewis corregido: 
 
σF    =  
Ft
b ∗ mn
∗ YFa ∗ YƐ ∗  YSa ∗ Yβ ∗ YB ∗ KA ∗ Kv ∗  KFβ ∗  KFα 
Ecuación 2.3.3.6 
Donde: 
 σF    Tensión que se produce en el diente debido a la flexión. 
 Ft      Fuerza tangencial aplicada en el punto más alejado de lavase del  diente. 
 b     Espesor del engranaje calculado mediante expresión de fallo superficial 2.3.3.5. 
 mn    Módulo normal del engranaje. 
 YFa  Coeficiente de forma para la carga aplicada en el extremo, depende de la geometría 
del diente. 
 YƐ   Coeficiente de conducción, nos permite considerar la influencia de la relación de 
contacto frente al trabajo de flexión en el diente del engranaje. 
 YSa  Coeficiente de concentrador de tensiones en la base del diente, depende de la 
geometría del diente. 
 Yβ   Factor de inclinación, tiene en cuenta que la tensión generada por el flector en la 





 YB   Factor de espesor del aro, tiene en cuenta que la rotura puede producirse a causa 
                     de un diámetro de fondo del diente excesivamente próximo al diámetro del eje.         
 KA   Coeficiente de aplicación. 
 Kv    Coeficiente dinámico.  
 KFβ  Coeficiente de carga longitudinal. 
 KFα  Coeficiente de carga transversal. 
 
Mediante la aplicación de la norma ISO 6336 obtenemos la tabla con  los siguientes resultados: 
 
Tabla 18. Tabla para calcular la tensión a flexión. 
 
Para la 1º etapa tendremos una tensión a flexión de     σF1     = 372.22 N/mm
2   
Para la 2º etapa tendremos una tensión a flexión de     σF2    = 278.59 N/mm
2   
 
Con lo que su coeficiente de seguridad vendrá dado por la expresión: 
 
 𝑋𝐹 =  
𝑆𝐹𝑃
𝜎𝐹
 Ecuación 2.3.3.6 
 
2.3.3.7 Conclusión de coeficientes. 
En función del cálculo de los diferentes coeficientes de seguridad según su fallo obtenemos 
como resumen la tabla: 
 





Donde podemos dar por valido la fase de diseño del cálculo del ancho del engranaje ya que se 
cumple en las dos etapas la expresión: 
XF > XH > X 
Adoptando como solución un ancho de 70 mm para los engranajes Z1 y Z2 pertenecientes a la 
primera etapa y un ancho de 94 mm para la segunda etapa cuyos engranajes serán Z3 y Z4. 
 
2.4 Diseño de ejes. 
2.4.1 Consideraciones iniciales. 
Para empezar el diseño del eje debemos de tener en cuenta tanto las deformaciones como la 
resistencia a las que van a estar sometidos estos, por lo que inicialmente deberemos de calcular 
las reaciones que tenemos en los apoyos, suponiendo que  los ejes seran isostáticos, ya que 
estos se encuentran apoyados sobre rodamientos y por lo tanto podremos resolverlos mediante 
las ecuaciones de equilibrio. 
 ∑ 𝐹 =  0 Ecuación 2.4.1.1 
 ∑ 𝑀 = 0 Ecuación 2.4.1.2 
 
En lo referente al diseño a deformación estudiaremos las deflexiones tanto laterales como 
angulares a las que está sometidos los elementos que están montados sobre el eje, en nuestro 
caso será necesario asegurar que la deformación angular en la sección de los rodamientos y la 
deflexión lateral en las secciones de los engranajes, no sobrepasen un valor máximo fijado en 
las recomendaciones de los fabricantes de estos componentes. 
En cuanto al fallo por resistencia, el más común es el de fatiga, pudiéndose producir en la 
sección más desfavorable, que se determinará en cada caso y que podrá estar localizada en 
aquellas secciones con concentradores de tensión.  
Dichos concentradores de tensión son debidos a necesidades constructivas del eje como es el 
caso de chaveteros para unir a torsión los elementos de transmisión o cambios de sección para 
fijar axialmente los distintos elementos montados en el eje, pero también pueden llegar a 
producirse por malformaciones en el interior del material del eje a la hora de solidificarse o 
simplemente por un mecanizado defectuoso, dado que este efecto es imprevisible, en el diseño 
se trabaja con confiabilidades y coeficientes de seguridad. 
Para el cálculo de las solicitaciones a las que se encuentra sometido los ejes haremos en estudio 









Figura 4. Distribución  secciones. 
 
2.4.2 Calculo de solicitaciones de ejes. 
Para realizar el calculo de las solicitaciones a las que estan sometidos los ejes nos apoyamos en 
el material facilitado por el departamento que resuelve el problema mediante programa para el 
calculo a través de iteraciones y resolución de los ejes de la forma mas óptima. Además de 
resolver el problema de deformaciones elásticas. 
Previamente realizaremos el cálculo de las fuerzas que actuan sobre los engranajes debido a la 
configuración del mismo, en nuestro caso engranajes helicoidales, los cuales transmiten una 
fuerzas axiles, radiales y tangenciales, calculadas mediantes las expresiones: 
 




 Ecuación 2.4.2.1 
 𝑭𝒓 =  𝑭𝒕 ∗ 𝒕𝒂𝒏𝜶𝒕 Ecuación 2.4.2.2 





Debido a que se producen dos momentos en planos diferentes, nos vemos obligados a tener 
que calcular  un momento total como: 
 
 𝑴𝒕𝒐𝒕𝒂𝒍 =  √𝑴𝑿𝒀
𝟐 + 𝑴𝑿𝒁
𝟐  Ecuación 2.4.2.4 
 
Las fuerzas a considerar debidas al contacto entre dientes, según la norma ISO 6336 en su 
diámetro primitivo y la acción de la carga elevada serán: 
 
 
Tabla 20. Fuerzas en engranajes. 
 
2.4.2.1 Eje de entrada. 
Considerando los esfuerzos y reacciones según esquema y aplicando ecuaciones del apartado 
2.4.1 obtenemos la tabla de reacciones para el eje en estudio. 
 
Figura 5. Esquema de reacciones y fuerzas aplicadas en  eje entrada en planos XY-XZ 
 




Calculadas las reacciones debidas a las fuerzas actuantes, obtenemos los esfuerzos a los que 
se encuentra sometido el eje. 
 
 
Por lo que la representación gráfica de dichos esfuerzos a los que se encuentra sometido a lo 











2.4.2.2 Eje intermedio. 
Considerando los esfuerzos y reacciones según esquema y aplicando ecuaciones del apartado 
2.4.1 obtenemos la tabla de reacciones para el eje en estudio. 
 
Figura 6. Esquema de reacciones y fuerzas aplicadas en eje intermedio en planos XY-XZ. 
 
Tabla 22. Reacciones eje intermedio. 
Calculadas las reacciones debidas a las fuerzas actuantes, obtenemos los esfuerzos a los que 






Por lo que la representación gráfica de dichos esfuerzos a los que se encuentra sometido a lo 
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2.4.2.3 Eje de salida. 
Considerando los esfuerzos y reacciones según esquema y aplicando ecuaciones del apartado 
2.4.1 obtenemos la tabla de reacciones para el eje en estudio. 
 
Figura 7 Esquema de reacciones y fuerzas aplicadas en eje de salida en planos XY-XZ. 
 
 
Tabla 23 Reacciones eje de salida. 
Calculadas las reacciones debidas a las fuerzas actuantes, obtenemos los esfuerzos a los que 









Por lo que la representación gráfica de dichos esfuerzos a los que se encuentra sometido a lo 
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2.4.3 Calculo a fatiga. 
Para el cálculo del límite a fatiga de los ejes propuestos vamos a plantear la resolución del 
coeficiente de seguridad para materiales ductiles. 
Para realizar el calculo de la resistencia a fatiga para ejes de acero ductil aplicaremos el criterio 





Por norma general, en la superficie de los ejes tendremos un estado de tensiones definido por 
tensiones normales medias debido al esfuerzo axil y alternantes en dirección longitudinal del 
eje, por el hecho de que los ejes se encuentran girando 
También aparecerán tensiones tangenciales debidas al torsor y alternantes debidas al cortante, 
pero ninguna se tiene en consideración en el cálculo a fatiga, las primeras por ser constantes y 
las segundas por ser de un orden de magnitud despreciable frente al resto de solicitaciones. 
Si además se tiene en cuenta que en el diseño del eje los esfuerzos axiles que aparecen en él 
sean de compresión, al despejar el coeficiente de seguridad y aplicando los estados tensionales 
descritor anteriormentese obtiene la expresión: 
 
𝑋 =  







2.4.3.1 Calculo del limite a fatiga  del material.  
Para realizar este cálculo vamos a utilizar la ecuación 2.4.3.1, la cual nos proporciona la tensión 
límite para un punto determinado del eje.  
 






 Se  Limite a fatiga del punto escogido de estudio en el componente. 
 S´e  Límite a fatiga de una probeta de ensayo 
 Ka  Factor de superficie. 
 Kb  Factor de tamaño. 
 Kd  Factor de temperatura. 
 Ke  Factor de confiabilidad. 
 Kf   Factor de reducción del límite a fatiga. 
 
Limite a fatiga, S´e: 
Para este valor y puesto que nuestros ejes serán de acero vamos a utilizar la exprisión: 
 𝑆´𝑒 =   0.5 ∗  𝑆𝑢                      𝑆𝑢 ≤ 1400 𝑀𝑃𝑎  Ecuación 2.4.3.1.2 
 
En nuestro caso el material elegido es un acero tipo 42CrMo4 con una resistencia a rotura de 
1200 N/mm2  por lo que su resistencia límite a fatiga será de: 
S´e = 600 N/mm2 
Factor superficial, Ka: 
Para realizar el calculo de este factor tenemos que tener en cuenta que el acabado superficial 
del eje es diferente al de la probeta ensayada, ya que esta se realiza en unas condiciones muy 
controladas, utilizando la siguiente expresión: 
 
 𝐾𝑎 = 𝑎 ∗ 𝑆𝑢
𝑏 Ecuación 2.4.3.1.3 
 
En la que Su es el límite de la rotura a tracción minima esperado  del material empleado y los 





Tabla 24. Coeficientes de acabados superficiales. 
En nuestro caso los tres ejes van a tener un acabado superficial por mecanizado por lo que 
nuestro factor de corrección será: 
 𝐾𝑎 = 4.51 ∗ 𝑆𝑢
−0.265 Ecuación 2.4.3.1.4 
 
Y sabiendo que el material a emplear será 42Crmo4 con una tensión mínima de rotura de 
Su= 1200 N/mm2, obtenemos un factor de : 
Ka = 0.688 
 
Factor de tamaño, Kb: 
Este factor se ve modificado en función del diámetro de la pieza cuando se encuentra 
trabajando en condiciones de torsión o flexión, pudiendo llegar a estimarse mediante la 
expresión: 
  Ecuación 2.4.3.1.5 
Factor de temperatura, Kd: 
En función de los ensayos esperimetales realizados con acero , este nos proporciona unos 
resultados a fatiga que nos indica que experimenta una mejora al  comportamiento a fatiga si la 
temperaura de trabajo se realiza entre 200 y 350 °C. 
Debemos de tener en cuenta que cuando la temperatura es baja se puede originar un fallo por 
fractura frágil, mientras que por el contrario si la temperatura es elevada el material se puede 
comportar como un fallo por fluencia. 
 
Tabla 25. Factor según temperatura. 
 





Factor de confiabilidad, Ke: 
Para la obtencion del valor de dicho factor vamos a utilizar la tabla adjunta, que nos permite 
determinar mediante una distribución estadistica de ensayos a fatiga de aceros el valor 
requerido. 
 
Tabla 26 Factor de confiabilidad. 
En nuestro caso vamos a trabajar con una confiabilidad del 0.99 por lo que nuestro factor será 
de: 
Ke =  0.814. 
Factor de reducción del límite a fatiga por concentrador de tensiones, Kf 
Este factor tiene en cuanta todos aquellas discontinuidades geometricas que pudiera tener 
nuestro elemento en estudio, como chavetas, agujeros, cambios de seccón, ranuras, etc… que 





 Ecuación 2.4.3.1.6 
 
Donde S´e  representa el limite a fatiga con entalla y Se el limite a fatiga con entalla. 
Dichas discontinuidades reciben el nombre de concentradores de tensión pudiendo calcularlas 
mediante las expresiones: 
 
 𝑞 =  
Kf−1
Kt−1
 Ecuación 2.4.3.1.7 
Donde: 
q  coeficiente de sensibilidad de entalla. 
Kf  concentrador de tensiones limite. 










Figura 8. Concentrador de tensiones. 
El valor de 𝑞 podemos estimarlo mediante la expresión: 
 





 Ecuación 2.4.3.1.8 
 
Donde α depende del tipo de material con el que está fabricado el eje y ρ es el radio de acuerdo 
de la sección en estudio. 
 
En nuestro caso ; 
𝛼 =  0.025 ∗ (
2070 𝑀𝑃𝑎
𝑆𝑢
) mm (aceros con  Su > 550 MPa) Ecuación 2.4.3.1.9 
 
Obtenidos los valores anteriores podremos calcular el factor Kf como: 
 
 𝐾𝑓 = 1 + 𝑞 ∗ (𝐾𝑡 − 1) Ecuación 2.4.3.1.10 
 
Para el cálculo del concentrador de tensión Kf  para los chaveteros, vamos a utilizar un 







Una vez calculados todos los factores que intervienen en el límite de fatiga del material ya 
estamos en condiciones de realizar la comprobación del coeficiente de seguridad obtenido  con 
los diámetros de diseño fijados. 
 






Como se puede observar , en la sección donde tenemos mayor momento flector, seccion 4, 










Como se puede observar , en la sección donde tenemos mayor momento flector, seccion 9, 
que coincide con el montaje del engranaje Z3 se obtiene un coeficiente de seguridad superior al 
de diseño. 
 










Como se puede observar , en la sección donde tenemos mayor momento flector, seccion 10, 
que coincide con el apoyo del rodamiento de rodillos se obtiene un coeficiente de seguridad 
superior al de diseño. 
 
2.4.4 Consideraciones cálculo por deflexión. 
Un punto a tener en cuenta, para el correcto funcionamiento de nuestro diseño será la 
comprobación de los valores tanto de la flexión a la que esta sometido nustros ejes como el 
angulo y deflexión lateral que pueden absorber los componentes sobre los que van montados, 
por lo que resulta de gran importacia el hecho de realizar un diseño con una rigidez capaz de 
soportar los esfuerzods a los que va ha estar sometido. 
Si estos valores no se encuentran dentro de unos niveles determinados, pueden llegar a 
probocar cargas por impactos excesivos debidos a holguras inadecuadas, ocasionando una 
reducción considerable en la vida del componente. 
Los niveles a tener en cuenta van a ser en nuestro caso: 
 Una deformación  lateral por flexión inferior a    0.005 ∗  𝑚𝑛  . 
 Y una pendiente maxima o angulo girado inferior a 0.002 radianes si se encuentra 






2.4.4.1 Cálculo deflexión  y deformación angular de los ejes. 
Para realizar estos calculos nos ayudaremos de la hoja de excel facilitado por el departamento, 
de ingenieria mecanica y materiales donde podremos comparar los resultados obtenidos con 
los valores límite marcados anteriormente, introduciendo las carracteristicas del material , las 
solicitaciones que intervienen y el numero de secciones a considerar. 
Eje de entrada-Plano XY 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
Mediante el analisis de los  resultados estamos en condiciones de poder representar dichas 
deformaciones en sus gráficas correspondientes y poder verificar que dicho plano cumple con 










-0,15 -0,1 -0,05 0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25














Eje de entrada-Plano XZ. 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
 














-0,15 -0,1 -0,05 0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25















Eje intermedio-Plano XY 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
 














-0,05 0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25














Eje intermedio-Plano XZ. 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
 
















-0,05 0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25














Eje de salida-Plano XY. 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
 













-0,1 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5















Eje de salida -Plano XZ. 
Los datos obtenidos se representan en la tabla siguiente: 
 
 













-0,1 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5















2.5 Determinación de rodamientos de apoyo 
2.5.1 Comprobación de lubricante utilizado. 
El aceite que vamos a utilizar para nuestro reductor será el mismo para los rodamientos como 
para los engranajes, por lo que inicialmente escogemos un lubricante ISO VG 680 con una 
característica de viscosidad cinemática de 680  mm2/s. 
Para verificar la validez del lubricante escogido utilizaremos el Método United, el cual tiene en 
cuenta las características y dimensiones  de los engranajes anteriormente calculados. 
Dicho método consiste en la determinación de la carga K, aplicable a engranajes de velocidades 
y cargas medias. 
  Ecuación 2.5.1.1 
Donde: 
Ftg  es la fuerza tangencial de contacto entre engranajes de etapa considerada. 
b  es el ancho calculado para la etapa en estudio. 
d  es el diámetro del piñón. 
i  es la relación de transmisión de la etapa. 
 
Ka  es el coeficiente de aplicación en condiciones reales de funcionamiento. 
 
 
Tabla 27. Factores de diseño de los rodamientos. 
El lubricante adecuado se obtiene a partir del cálculo de su viscosidad cinemática a 38°C, 
mediante la relación de ( 
𝐾
𝑉𝑡






Tabla 28. Constantes de diseño. 
Para el cálculo de la viscosidad del lubricante en nuestra aplicación utilizamos la siguiente 
expresión empírica. 
   
Ecuación 2.5.1.2 
Obteniendo como resultado el valor de la viscosidad cinemática para nuestra aplicación, la cual 
es inferior a la del lubricante empleado y dando por valido la elección. 
 
 
Tabla 29. Validez del lubricante. 
 
2.5.2 Cálculo y selección de rodamientos. 
Para realizar el cálculo de los rodamientos a escoger en los apoyos vamos a disponer del 
catálogo facilitado online por SKF. 
El método de selección utilizado será mediante la comparación de la capacidad dinámica de 
carga calculada y la facilitada por el fabricante, la cual debe de ser superior. 
Para la obtención de nuestra capacidad de carga partiremos de la expresión de vida de un 
rodamiento, contemplada en la norma ISO 281:2007 mediante la siguiente expresión. 
 
 𝐿 =  𝑎1 ∗  𝑎 𝐼𝑆𝑂 ∗ 10





      Ecuación 2.5.2.1 
Donde: 
L  es la vida del rodamiento en horas. 
a1  Factor de fiabilidad. 




C  Capacidad dinámica del rodamiento. 
Fequ  Conjunto de fuerzas axiales y radiales, que recibe. 
q  Factor en función de utilización del tipo de rodamiento. 
 
2.5.2.1 Vida estimada del rodamiemto. ( L ) 
Inicialmente fijamos la vida de los rodamientos de nuestra aplicación basandonos en las tablas 
facilitadas por los fabricantes, los cuales en función de la aplicación y del tipo de máquina 
estiman un rango de vida como la mostrada en la tabla 30. 
 
Tabla 30. Vida recomendada del rodamiemto. 
 
En nuestro caso tratándose de una aplicación que va a estar trabajando durante 24 horas 
escogemos una vida de 55000 horas. 
 
2.5.2.2 Factor de fiabilidad. ( a1 ) 
Inicialmente el calculo de fiabilidad para un rodamiento esta diseñado para un 10 % de 
probabilidad de fallo, siendo a1 = 1 . No obstante si lo que se persigue es obtener una fiabilidad 









Tabla 31. Factor de fiabilidad a1. 
Para nuestra aplicación escogeremos una fiabilidad del 99%, es decir  a1 = 0.25. 
 
2.5.2.3 Factor por condiciones de trabajo. ( aISO )  
Para la obteccón de este factor debemos de considerar la relación que existe entre las cargas 
y la carga límite de fatiga del rodamiento Pu (fuerza que nunca ocasionaria el fallo con una 
lubricación adecuada). 
Tambien tendremos que determinar la contaminación del lubricante, dimensiones del 
rodamineto y velocidad de giro del mismo , asi como  su viscosidad de trabajo. 
Una vez conocidos todos estos valores y mediante la aplicación de  la norma ISO 281:2008  nos 
permite obtener el factor por condiciones de trabajo realizando los pason siguientes: 
 
1. Se calcula la viscosidad relativa  ν1  en función de su velocidad de giro mediante las 
expresiones: 
 




2. Cálculo de la viscosidad  a temperatura de trabajo del rodamiento. 
En nuestro caso vamos a considerar un a temperatura de 70 °C, por lo que debido a que la 
elección del aceite ya la hemos realizado en el apartado 2.5.1, y mediante los datos facilitados 
por la marca, recogidos en el anexo 5.4. 
Para el cálculo de dicha viscosidad empleamos la ecuación de Walthter, recogida en la norma 
ASTM D341, la cual muestra la relación entre la viscosidad y la temperatura. 
 
 𝑳𝒐𝒈 [ 𝐥𝐨𝐠 (𝝂 + 𝟎. 𝟕 )] = 𝑨 − 𝑩 ∗ 𝐥𝐨𝐠 ( 𝑻 ) Ecuación 2.5.2.3.2 
Donde: 
 𝝂  Viscosidad cinemática en mm2/s. 
 T  Temperatura medida en Kelvin. 
 A y B  Constantes a determinar de viscosidades a temperaturas diferentes. 
Una vez calculadas sus constantes podemos calcular su viscosidad para cualquier temperatura 
de trabajo, mediante la expresión: 
 
 𝝂𝑻𝒕𝒓𝒂𝒃𝒂𝒋𝒐 =  𝟏𝟎
𝟏𝟎(  𝑨 −𝑩 ∗ 𝐥𝐨𝐠  (𝑻) ) − 𝟎. 𝟕  
Ecuación 2.5.2.3.3 
Aplicando las expresiones mencionadas anteriormente obtenemos: 
 
Tabla 32 .Viscosidad para temperatura de trabajo. 
 
3. Determinación del cociente entre la viscosidad de trabajo y la relativa. 
Este valor nos permite situarnos en la gráfica dentro de una curva, la cual nos indica la 
utilización de aditivos en función de la existencia del contacto entre los elementos sólidos. 
 









4. Determinación del factor de contaminación según tabla: 
 
En nuestro caso optamos por un valor de contaminación de 0.4 que se corresponde a una 
contaminación ligera.  
5. Y por último se calcula  la relación entre contaminación-carga, para poder entrar en la gráfica 





Figura 9 Factor aISO para rodamientos radiales de bolas.
 




2.5.2.4 Cálculo de fuerzas equivalentes. 
Las fuerzas que se transmiten a los rodamientos a su vez son transmitidas a la carcasa a través 
de sus elementos rodantes (bolas, rodillos), mediante fuerzas normales a la superficie de 
contacto. 
En el caso de rodamientos rígidos de bolas las fuerzas a tener en cuenta serán las producidas 
por la carga axial y la radial y cuya fuerza resultante será un conjunto de ambas, que mediante 
su análisis permiten su cálculo mediante ecuaciones desarrolladas. 
Por lo contrario, si el rodamiento utilizado es de rodillo, solo se tendrá en cuenta su carga 
radial, ya que estos no pueden absorber carga axial. 
 
 Feq =  x ∗ Fr + y ∗ Fa  
Ecuación 2.5.2.4.1 
Donde: 
Fr   Fuerza radial. 
Fa  Fuerza axial. 
x  Factor de fuerza radial.   
y  Factor de fuerza axial.   
 
Para poder realizar el cálculo de los valores de x e y tenemos que obtener el valor de la relación 
que existe entre  
𝑭𝒓
𝑭𝒂
  comparando su resultado con el valor de e, previamente calculado 







C0  es la capacidad máxima de carga estática que puede soportar el rodamiento sin que 
se Produzca fallo por identación. 
F0  Factor geométrico que depende de la relación entre el diámetro del elemento 
rodante, el diámetro de la circunferencia de paso (aprox. al diámetro medio) y el ángulo 









Tabla 33. Factor de carga radial equivalente para rodamientos rígidos de bolas. 
 








> 𝒆    se eliminan los juegos, con lo que el sumando x ∗ Fr disminuye pasando x= 0.56                                                           
                         y el valor de y se considera mediante la tabla 33. 
 
2.5.3 Resultados y rodamientos escogidos. 
Los rodamientos escogidos se van a presentar en tablas donde se han calculado sus 
capacidades de carga  dinámicas, las cuales se compararan con las capacidades de carga 
dinámicas del cátalo del rodamiento SKF del anexo 5.2 seleccionado. 
Para la validez del rodamiento escogido tendremos que realizar una comprobación entre 
ambas capacidades donde: 
𝐂𝐜𝐚𝐥 <  𝐂 𝐫𝐨𝐝 
 
Para obtener la capacidad de carga dinámica calculada se despeja de la ecuación 2.5.2.1 
 














2.5.3.1 Rodamiento eje entrada apoyo A. 
Las carracteristicas del rodamineto seleccionado facilitadas por el fabricante SKF son: 
 
Aplicando las ecuaciones y tablas vistas en el apartado 2.5.2 se obtiene: 
 
 
2.5.3.2 Rodamiento eje entrada apoyo B. 
Las carracteristicas del rodamineto seleccionado facilitadas por el fabricante SKF son: 
 







2.5.3.3 Rodamiento eje intermedio apoyo A. 
Las carracteristicas del rodamineto seleccionado facilitadas por el fabricante SKF son: 
 
Aplicando las ecuaciones y tablas vistas en el apartado 2.5.2 se obtiene: 
 
 
2.5.3.4 Rodamiento eje intermedio apoyo B. 
Para este tipo de rodamiento hemos escogido un rodamiento de rodillos, debido a que son 
capaces de soportar mayores cargas radiales y se ajusta mejor a las geometrias de diseño. 
 







2.5.3.5 Rodamiento eje salida apoyo A. 
Las carracteristicas del rodamineto seleccionado facilitadas por el fabricante SKF son: 
 
Aplicando las ecuaciones y tablas vistas en el apartado 2.5.2 se obtiene: 
 
 
2.5.3.6 Rodamiento eje salida apoyo B. 
Para este tipo de rodamiento hemos escogido un rodamiento de rodillos, debido a que son 
capaces de soportar mayores cargas radiales y se ajusta mejor a las geometrias de diseño. 
 







2.6 Determinación de las uniones a torsión. 
Para realizar la unión entre engranajes y ejes vamos a utilizar el método por chavetas, mediante 
un acero no aleado y cuya resistencia es menor que el de los ejes. 
Dicho material a emplear será un acero de tipo C45 cuya tensión de fluencia es 430 N/mm2. 
Utilizaremos una estimación de la longitud de la chaveta a emplear mediante la expresión: 
 𝐋𝐂𝐇 = 𝟏. 𝟐𝟓 ∗ 𝐝𝐞𝐣𝐞 Ecuación 2.6.1 
Donde: 
LCH  Longitud de la chaveta. 
deje  Diametro del eje en estudio. 
Realizando los cálculos se obtienen para los diferentes ejes unas dimensiones de chavetas 
expresados en la tabla 2.6. 
 
Tabla 34 .Longitudes de chavetas recomendadas. 
Aplicando la tabla de dimensiones para chavetas cuadradas que aparece en la norma UNE 
17102-1:1967 obtenemos la geometría a emplear para realizar la unión. 
 Eje de entrada 8 x 7 x 50 (acoplamiento motor eléctrico). 
8 x 7 x 50 (para el engranaje de Z1). 
 Eje intermedio 12 x 8 x 50.        (para el engranaje Z2) 
   12 x 8 x 50          (para el engranaje de Z3). 
  
Eje de salida 18 x 11 x 75 (para el engranaje Z4). 
   18 x 11 x 100 (para el tambor). 
Otras comprobaciones a tener en cuenta serán calcular su resistencia a cizalladura y 







El tipo de presupuesto realizado se basa en la descomposición de los precios, los cuales serán 
aproximados debido a la diferencia que existe entre los diferentes proveedores y empresas 
fabricantes. 
Inicialmente calcularemos  el volumen de las piezas que tenemos que mecanizar para 
determinar el coste de la materia prima, conociendo previamente la densidad del material a 
utilizar, mediante la expresión. 
𝑉 = 0.25 ∗  𝜋 ∗  𝑑2 ∗ 𝐿 
Ecuación 3.1 
Una vez conocida su volumen podemos calcular la masa del elemento como: 
𝑀 =  𝜌 ∗ 𝑉 
Ecuación 3.2 
Los  ejes que vamos a montar se van a fabricarse mediante un proceso de mecanizado con un 
acero aleado templado y revenido de tipo 42CrMo4 cuya densidad es de 7833 Kg/m3. 
 
 
Para la fabricación de los engranajes vamos a utilizar para el piñón y la rueda de la primera 
etapa un acero de tipo 20NiCrMoS2-2 con una densidad de 7800 Kg/m3 y para la segunda etapa 
un acero tipo 20MnCr5 con una densidad de 7850  Kg/m3. 
En las dos ruedas se procederá a aligerarlas su peso mediante el arranque de viruta, quedando 
como aparece en la tabla. 
 
 
La carcasa vamos a fabricarla de fundición gris EN-GJS-500-7 , con una densidad de 7100 Kg/m3. 
El método a utilizar será el de moldeo en arena vertiendo colada, con sus correspondientes 
elementos para un buen acabado. 
Ø (m) L (m) V  (m3) M  (Kg)
Eje entrada 0,03 0,271 1,91E-04 1,496
Eje intermedio 0,04 0,252 3,16E-04 2,475




3.1 Cuadro de precios. 
3.1.1 Maquinaria. 
  Torno     22 Є/h 
  Fresadora    30 Є/h 
  Rectificadora    40 Є/h 
  Taladro     15 Є/h 
3.1.2 Mano de obra. 
  Oficial de primera   18 Є/h 
  Oficial de segunda   11 Є/h 
3.1.3 Material utilizado. 
  Acero   20NiCrMoS2-2   1.5 Є/Kg 
  Acero  20MnCr5   1.7 Є/Kg 
  Acero  42CrMo4.   2.1 Є/Kg 
  Fundición gris    1.3 Є/Kg 
Rodamiento SKF  6406   34 Є/ud 
Rodamiento SKF  6006   22 Є/ud 
Rodamiento SKF  6408   41 Є/ud 
Rodamiento SKF  NU 2208 ECPH 49 Є/ud 
Rodamiento SKF  6410   51 Є/ud 
Rodamiento SKF  NU 2312 ECP  145 Є/ud 
  Anillo seeguer DIN 471 Ø30 mm 0.20 Є/ud 
  Anillo seeguer DIN 471 Ø40 mm 0.30 Є/ud 
  Anillo seeguer DIN 471 Ø50 mm 0.35 Є/ud 
  Anillo seeguer DIN 471 Ø60 mm 0.40 Є/ud 
  Tornillo   DIN 933 M6x25 mm               0.08   Є/ud 
  Tornillos DIN 933 M6x15 mm               0.07       Є/ud 
  Arandela plana DIN 125 M6  0.04 Є/ud 
  Tornillo DIN 933 M20x50 mm  0.43 Є/ud 




  Casquillo Ø40x60x16.5 mm   0.80 Є/ud 
  Casquillo Ø40x50x20 mm  0.75 Є/ud 
  Casquillo Ø40x49x8.5 mm  0.6 Є/ud 
  Chaveta 8 x 7 x 50 mm   0.64 Є/ud 
  Chaveta 12 x 8 x 50 mm               1.11 Є/ud   
  Chaveta 18 x 11 x 75 mm  3.09 Є/ud 
  Chaveta 18 x 11 x 100 mm    3.77 Є/ud 
  Tapón de llenado M20x10 mm  1.70 Є/ud 
            Tapón de nivel M10x20 mm  0.90 Є/ud 
  Tapón de vaciado M10x10 mm  1.25 Є/ud 
  Retén SKF 30x42x7 HMS5 RG   4.30 Є/ud 
Retén SKF 60x100X10 HMS5 RG. 10.7 Є/ud 
  Aceite ISO VG 680  “MOBIL”  7.20 Є/ud 
  Junta estanqueidad carcasa  5.45 Є/ud 
  Junta estanqueidad tapa  1.75 Є/ud 
 







Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 0,5499 1,50 0,82
h 0,6 22,00 13,20
h 0,4 30,00 12,00
h 0,3 40,00 12,00






Precio del piñón Z1
Piñón en 1º Etapa.
Descripción del material y 
proceso utilizado













Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 9,1260 1,50 13,69
h 0,9 22,00 19,80
h 0,7 30,00 21,00
h 0,5 40,00 20,00
h 0,1 15,00 1,50
75,989 ЄPrecio del piñón Z2
Descripción del material y 
proceso utilizado





Rueda en 1º Etapa.
Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 1,8353 1,70 3,12
h 0,5 22,00 11,00
h 0,4 30,00 12,00
h 0,4 40,00 16,00




Precio del piñón Z3
Piñón en 2º Etapa.





Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 24,3350 1,70 41,37
h 1,1 22,00 24,20
h 0,9 30,00 27,00
h 0,6 40,00 24,00
h 0,1 15,00 1,50





Rueda en 2º Etapa.
Taladrado














Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 1,4961 2,10 3,14
h 0,4 22,00 8,80
h 0,3 30,00 9,00




Descripción del material y 
proceso utilizado





Precio del eje de entrada
Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 2,4752 2,10 5,20
h 0,4 22,00 8,80
h 0,3 30,00 9,00




Precio del eje intermedio
Rectificado
Descripción del material y 
proceso utilizado




Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 9,9479 2,10 20,89
h 1,3 22,00 28,60
h 0,4 30,00 12,00
h 2,1 40,00 84,00
h 0,1 15,00 1,50
146,991 ЄPrecio del eje de salida

















Concepto material empleado Unidades Cantidad Precio Precio total 
Rodamiento SKF  6406 ud 1 34 34 
Rodamiento SKF  6006 ud 1 22 22 
Rodamiento SKF  6408 ud 1 41 41 
Rodamiento SKF  NU 2208 ECPH ud 1 49 49 
Rodamiento SKF  6410   ud 1 51 51 
Rodamiento SKF  NU 2312 ECP ud 1 145 145 
              
              












Unidades Cantidad Precio Precio total
Kg 56,658 1,30 73,66
h 1 250,00 250,00
h 1,2 30,00 36,00
h 0,8 30,00 24,00
Fresado tapas laterales h 1,8 30,00 54,00
h 0,9 15,00 13,50
451,16 ЄPrecio carcasa y tapa
Descripción del material y 
proceso utilizado
Fundicion gris
Molde de la carcasa y moldeo
Fresado de la carcasa
Fresado de latapa superior




3.2.5 Material normalizado. 
                
  
Descripción del material utilizado Unidades Cantidad Precio Precio total 
  
  Anillo seeger DIN 471 Ø 30 mm ud 4 0,20 0,8   
  Anillo seeger DIN 471 Ø 40 mm ud 2 0,30 0,6   
  Anillo seeger DIN 471 Ø 50 mm ud 1 0,35 0,35   
  Casquillo Ø30x42x8,5 mm ud 1 0,60 0,6   
  Casquillo Ø40x60x16,5 mm ud 1 0,8 0,8   
  Casquillo Ø40x50x20 mm  ud 1 0,75 0,75   
  Casquillo Ø40x49,5x8,5 mm ud 1 0,6 0,6   
  Arandelas planas DIN 125 M6 ud 60 0,04 2,4   
  Chaveta 8 x 7 x 50 mm  ud 2 0,64 1,28   
  Chaveta 12 x 8 x 50 mm ud 2 1,11 2,22   
  Chaveta 18 x 11 x 75 mm  ud 1 3,09 3,09   
  Chaveta 18 x 11 x 100 mm    ud 1 3,77 3,77   
  Retén SKF 30x42x7 HMS5 RG  ud 1 4,3 4,3   
  Retén SKF 60x100X10 HMS5 RG ud 1 10,7 10,7   
  Aceite ISO VG 680  “MOBIL” ud 8,6 7,2 61,92   
  Junta estanqueidad carcasa ud 1 5,45 5,45   
  Junta estanqueidad tapa ud 1 1,75 1,75   
  Tapón de llenado M20x10 mm  ud 1 1,7 1,7   
  Tapón de vaciado M10x10 mm  ud 1 1,25 1,25   
  Tapón de nivel M10x20 mm ud 1 0,9 0,9   
  Tornillos allen DIN 912 M6x15 mm ud 20 0,07 1,4   
  Tornillo allen DIN 912 M6x25 mm ud 24 0,08 1,92   
  Tornillo DIN 933 M20x50 mm  ud 1 0,43 0,43   
                
  Precio material normalizado 108,98 Є       
3.3 Presupuesto de ejecución. 
Concepto PRECIO 
ENGRANAJES 277,20 Є 
EJES 278,93 Є 
CARCASA Y TAPA 451,16 Є 
     RODAMIENTOS 342,00 Є 
     MATERIAL NORMALIZADO 108,98 Є 
      
TOTAL PRESUPUESTO EJECUCIÓN 1458,27 Є 
 
68 
3.4 Presupuesto base. 
Concepto PRECIO 
   Presupuesto de ejecución 1458,27 Є 
   Montaje y verificación 45 Є 
   15% Gastos generales  218,74 Є 
   8% Beneficios industriales. 116,66 Є 
            
TOTAL PRESUPUESTO BASE 1838,67 Є   
 
3.5 Presupuesto total. 
Concepto PRECIO 
   Presupuesto base 1838,67 Є 
   21% IVA 386,12 Є 
            
PRESUPUESTO TOTAL 2224,79 Є   
 
El coste total del reductor asciende a DOS MIL DOSCIENTOS VEINTICUATRO EUROS CON 
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AUTOR DEL PROYECTO:
DICIEMBRE 2018
ELEVACION CARGA DE 1.5 TONELADAS A UNA VELOCIDAD





TRABAJO FIN DE GRADO
ESCALA FECHA
FIRMA:
PROYECTO FINAL DE CARRERA :
AUTOR DEL PROYECTO:
NOVIEMBRE 2018
ELEVACION CARGA DE 1.5 TONELADAS A UNA VELOCIDAD
DE 25  M/MIN
DIRECTORA:
TAPA EJE DE SALIDA
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TRABAJO FIN DE GRADO
ESCALA FECHA
FIRMA:
PROYECTO FINAL DE CARRERA :
AUTOR DEL PROYECTO:
DICIEMBRE 2018
ELEVACION CARGA DE 1.5 TONELADAS A UNA VELOCIDAD
DE 25  M/MIN
DIRECTORA:
TAPA CIERRE EJE SALIDA
1:2
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TRABAJO FIN DE GRADO
ESCALA FECHA
FIRMA:
PROYECTO FINAL DE CARRERA :
AUTOR DEL PROYECTO:
DICIEMBRE 2018
ELEVACION CARGA DE 1.5 TONELADAS A UNA VELOCIDAD
DE 25  M/MIN
DIRECTORA:
TAPA SUPERIOR
1:4
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